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parcial  variable  acentúa  la  problemática  de  aparición  de  inestabilidades  en  la 
combustión  (conocidas  como  dinámicos),  actualmente  considerado  uno  de  los 
mayores retos tecnológicos en la industria de las turbinas de gas. En este contexto,  en 







sus  componentes  individuales  como  las hipótesis para  su modelado  a  carga parcial. 
Posteriormente, se explican  las características del software desarrollado en Matlab y 
se  analizan  los  principales  aspectos  matemáticos  relacionados  con  la  creación  del 
modelo y su resolución.  
  Se  incluye un resumen de  los principales resultados obtenidos para diferentes 
grados  de  carga  y  condiciones  ambientales.  Por  una  parte  se  analiza  la  lógica  de 
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Figura 1.1. Comparación de  la estructura de  la potencia  instalada en  los años 2003 y 
2014  excluyendo  la  contribución  de  la  energía  hidráulica.  Fuente:  Red  Eléctrica  de 
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Figura  1.2.  Comparación  de  la  estructura  de  generación  de  energía  eléctrica  en  los 


































Figura 4.3. Rangos de potencia de  las zonas de control en  función de  la temperatura 
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Figura  4.7.  Variación  de  la  potencia  y  del  rendimiento  frente  a  la  temperatura 
ambiente. ........................................................................................................................ 29 
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  Las  centrales  de  ciclo  combinado  son  una  de  las  tecnologías  de  generación 
eléctrica que mayor desarrollo han  tenido en España durante  los primeros años del 
siglo  XXI,  junto  a  la  energía  eólica.  Principalmente  se  ha  debido  a  las  ventajas  que 
aporta el uso del gas natural como combustible  (más  limpio que otros combustibles 
fósiles), a su elevada eficiencia energética y a unos costes de inversión moderados. Son 





para  trabajar  en  modo  de  premezcla  pobre,  lo  que  permite  alcanzar  valores  de 
emisiones  del  orden  de  la  decena  de  partes  por millón  (ppmv).  No  obstante,  este 
modo de  combustión no es aplicable en  todo el  rango de  funcionamiento,  sino que 
tiene un  límite de carga, por debajo del cual se debe cambiar a  llama de difusión,  lo 
que  tiende a disparar  las emisiones de NOx y CO. Por ello, este  límite  se denomina 
mínimo técnico medioambiental.    
  En  los  últimos  años,  el  papel  de  los  ciclos  combinados  en  el mix  eléctrico 







eléctrico  español  para  los  años  2003  (primer  año  de  funcionamiento  de  un  ciclo 
combinado  en  España)  y  2014.  Se  ha  descontado  la  contribución  de  la  energía 
hidráulica, ya que dependiendo de la pluviometría se pueden modificar notablemente 
las  cuotas  de  cobertura  de  la  demanda  anual.  Se  comprueba  el  aumento  de  las 
centrales de ciclo combinado, pasando de suponer el 9% de la potencia instalada en el 
año 2003 hasta el 31% en el año 2014, con un  incremento absoluto de unos 20 GW.  
























  En  la Figura 1.3  se muestra  la evolución de  los ciclos combinados en España, 





través  de  las  instalaciones  de  ciclo  combinado  llega  a  su máximo  en  el  año  2008, 
experimentando una drástica caída a partir de ese momento, mientras que la energía 
eólica sigue generando cada año más energía.   La situación actual de  las centrales de 















esperan  grandes  crecimientos  de  la  demanda  eléctrica  debido  a  la  mejora  de  la 
eficiencia energética. El progresivo incremento en la cuota de renovables favorecerá la 
operación  de  los  ciclos  combinados  como  centrales  de  respaldo  a  la  fluctuante 
producción  eólica  o  solar,  a menos  que  se  desarrollen  cambios  importantes  en  la 
política  energética  (p.ej.  referentes  a  la  energía  nuclear  o  la  aceleración  de  la 
descarbonización). 
  Esta situación abre diversas vías de estudio en cuanto al análisis y mejora de la 
operación de  los ciclos combinados a cargas parciales para  intentar dar  respuesta al 
gran  interés del sector por aumentar el rango y  la flexibilidad de operación del modo 
de premezcla. En particular, resulta deseable poder operar a menores cargas con bajas 
emisiones  (o,  en  los  términos  usuales  en  la  industria,  reducir  el  mínimo  técnico 
medioambiental). Además,  el  funcionamiento  bajo  perfiles  de  carga  parcial  variable 
tiende  a  agravar  la  problemática  de  aparición  de  inestabilidades  en  la  combustión, 
conocidas  como  dinámicos  (término  usual  para  designar  la  amplitud  de  las 
fluctuaciones de presión, del inglés ‘dynamic pressure’), actualmente considerado uno 
de los mayores retos tecnológicos en la industria de las turbinas de gas. 
  En  este  contexto,  este  trabajo  tiene  como  objetivo  crear  un  modelo 
termodinámico  en  estado  estacionario  de  una  planta  de  ciclo  combinado  a  carga 









de  los  diferentes  componentes  que  constituyen  las  centrales  térmicas  de  ciclo 
combinado  como  paso  previo  para  definir  las  características  generales  de  diseño  y 
operación.  Se pretende establecer una metodología simplificada que permita evaluar, 
para el modo de combustión de premezcla pobre, el impacto de la termodinámica del 














  Descripción  de  la  situación  actual  de  las  centrales  de  ciclo  combinado  como 





su  funcionamiento.  Posteriormente  se  refieren  los  valores  de  diseño  seleccionados 
para cada uno de los componentes de los ciclos de gas y vapor, así como las hipótesis 
para  su modelado a  carga parcial. También  se presentan  las diferentes  restricciones 
que  se  han  de  cumplir  en  cualquier  punto  de  operación  y  pueden  condicionar  las 
estrategias de control. 
 Capítulo 3: Software desarrollado 
  Se  detalla  el  tipo  de  software  desarrollado,  que  permite  evaluar  el  estado 









  También  se  presenta  la  estructura  básica  del  modelado  matemático  y  se 







desarrollado.  Se  presentan  diferenciando  la  variación  de  carga  en  unas  condiciones 




del  CO, NOx,  límite  de  pérdida  de  llama  y  dinámicos). Dado  que  se  cuenta  con  un 
parámetro  específico  para  controlar  el  proceso  de  combustión,  se  presentan 
resultados  del  comportamiento  de  la  combustión  para  dos  casos:  en  ausencia  de 










  Resumen  y  valoración  del  trabajo  realizado,  considerando  diversas 
posibilidades de mejora, ampliación y vías de trabajo futuro. 
 Anexo A: Modelo termodinámico 






  Un  ciclo  combinado  resulta  de  la  utilización  conjunta  de  dos  ciclos 
termodinámicos de generación de energía: el ciclo Brayton de gas y el ciclo Rankine de 
vapor.  El  objetivo  principal  de  la  combinación  de  ambos  es mejorar  el  rendimiento 
global mediante el aprovechamiento del calor residual presente en los gases de escape 
del  ciclo  Brayton,  con  el  fin  de  usarlo  como  fuente  de  energía  del  ciclo  Rankine,  a 
través de la caldera de recuperación. Se puede encontrar una descripción más extensa 
sobre los ciclos combinados en las referencias bibliográficas [1] y [2]. 
  En  este  capítulo  se  presenta  el  esquema  general  de  la  planta  analizada  y  se 
describen  brevemente  los  diferentes  dispositivos  que  la  componen.  A  partir  de  la 
revisión bibliográfica realizada, se definen  los valores de diseño característicos que se 
han  adoptado  para  cada  uno  de  estos  componentes.  En  general,  a  nivel  comercial 
existen unas pocas  soluciones  estándar de un número muy  limitado de  fabricantes. 
Además de intentar reproducir este diseño típico, el esfuerzo se ha centrado en definir 
la relación o dependencia existente entre el punto de diseño y  la operación fuera de 
este, mucho menos documentada en  la  literatura. Para esta  tarea  se han empleado 
tanto  curvas  características  empíricas  como  modelos  teóricos  habitualmente 
empleados en el desarrollo de este tipo de modelos, como el presentado en [3]. 
2.2 Esquema general de la planta 
  El esquema de  la planta que se ha modelado en este trabajo se muestra en  la 
Figura 2.1. Cada uno de  los dos ciclos se representa en un color diferente:  las  líneas 
negras  hacen  referencia  al  ciclo  Brayton,  por  donde  circulará  aire  o  gases  de 
combustión,  mientras  que  las  azules  corresponden  al  ciclo  Rankine,  por  las  que 
circulará agua en estado líquido o vapor.  
  Además,  para  facilitar  la  identificación,  los  puntos  en  los  que  se  produce 
división  o  mezcla  de  flujos  han  sido  nombrados  mediante  letras  mayúsculas  y 
denominados  nodos.  Los  principales  puntos  de  la  instalación  donde  es  necesario 
conocer diferentes propiedades  termodinámicas se  identifican mediante un número, 
precedido de la letra g en el caso del ciclo de gas. 
  El aire ambiente se  introduce en  la  instalación por el punto g1, para atravesar 
una primera fila de álabes móviles denominada IGV (Inlet Guide Vanes) utilizados para 








compresor, el  aire  se descarga  a mayor presión en el nodo B, donde parte del  aire 
puede  ser  recirculado  hasta  la  admisión.  Esta  recirculación  se  denomina  IBH  (Inlet 
Bleed Heat), cuya principal función es aumentar la temperatura del punto g2 si existe 









  El  caudal  de  descarga  del  compresor  puede  dividirse  en  tres  corrientes 
diferentes antes de  llegar a  la cámara de combustión,  tal y como posteriormente se 
detalla en la Figura 2.5: 
1) Flujo  principal:  Es  aquel  que  se  mezcla  con  el  combustible  en  el  nodo  E, 
formando parte de la reacción de combustión. 
2) Flujo  secundario:  Está  destinado  principalmente  a  la  refrigeración  de  las 




VA‐2,  llamada  línea  de  bypass  de  la  combustión  y  que  descarga  en  el  flujo 












turbina  de  gas  y,  posteriormente,  atraviesan  la  caldera  de  recuperación.  De  esta 
forma, se transfiere  la energía necesaria al ciclo de vapor para elevar  la temperatura 
del  fluido  de  trabajo  desde  el  punto  1  (agua  líquida)  hasta  el  punto  6  (vapor 
sobrecalentado).  Este  vapor  sobrecalentado  se  expande  en  la  turbina  de  vapor  y 
posteriormente se condensa y eleva la presión para volver a repetir el ciclo.  
2.3 Equipos del ciclo de gas.  Datos de diseño  











  Para  el  modelado  del  compresor  se  ha  realizado  una  amplia  búsqueda 
bibliográfica, destacándose las referencias [5]‐[11], con el fin de obtener curvas típicas 
de  compresores  axiales  que  reflejen  el  comportamiento  de  la  ratio  de  presión,  el 
caudal de aire y el rendimiento politrópico de este equipo ante variaciones del grado 
de apertura del  IGV y de  la velocidad de giro del compresor. Finalmente se aplicó  la 
metodología  desarrollada  en  el  software  ‘GasTurb12’  [5],  la  cual  incluye  el  uso  del 









abierto,  que  se  normalizan  de  acuerdo  a  los  datos  particulares  de  diseño  de  un 









  En general,  la presión a  la entrada de  la  turbina es  suficientemente alta para  
que esta  trabaje  siempre  con  flujo bloqueado. En este  caso,  se  cumple  la expresión 
[2.1], donde las unidades de las variables se corresponden con las indicadas en la tabla 
de nomenclatura, excepto Tg14, que debe  introducirse en K.   Esta relación se cumple 
para casi  la  totalidad del  rango de operación, excepto en el arranque y parada de  la 
planta y es ampliamente utilizada en  la bibliografía consultada [13]. En un caso  ideal 
(ausencia  de  pérdida  de  carga  en  el  combustor),  representa  la  curva  pasiva  de  la 
instalación hidráulica del  sistema, de  forma que el  acoplamiento entre  compresor  y 

















  En  la  cámara  de  combustión  se  aporta  la  energía  suficiente  para  elevar  la 
temperatura  de  los  gases  de  combustión  hasta  un  valor  adecuado  mediante  la 
reacción  de  combustión  entre  el  aire  procedente  del  compresor  y  el  combustible 
aportado.  En  la  Figura  2.5  se  presenta  un  esquema  general  de  una  cámara  de 
combustión de Mitsubishi del tipo DLN [14], en la que se puede observar la válvula de 





  Las  cámaras  de  combustión  DLN  son  capaces  de  trabajar  en  dos  modos: 
premezcla pobre y difusión. Sin embargo, la elección entra ambas no es arbitraria sino 
que  resulta necesario operar en modo premezcla por  sus menores emisiones  con el 











  El  funcionamiento  de  la  cámara  de  combustión  puede  describirse  de  forma 
cuantitativa mediante los siguientes parámetros:  
 Reparto  del  caudal  de  descarga  del  compresor  entre  el  flujo  principal 
(premezcla), el  flujo secundario  (refrigeración y dilución) y el bypass de  la 
combustión.  
 Correlaciones empíricas de  las emisiones,  límite de estabilidad y niveles de 
dinámicos con las propiedades termodinámicas en la premezcla (punto g12) 
y la temperatura de la llama (punto g13), explicadas en el capítulo 5. 
 Pérdida  de  carga  en  el  combustor,  ya  que  es  un  parámetro  relevante  de 
cara a determinar el punto de funcionamiento. 
 Rendimiento de la combustión. 
  Tal y  como muestra  la Figura 2.6  (página 13), una  cámara de  combustión de 
tipo  DLN  lleva  asociado  un  diseño  y,  en  particular,  un  reparto  de  flujos  de  aire 
diferente  a  las  cámaras  tradicionales  que  operan  exclusivamente  con  llamas  de 
difusión.  El  caudal  de  premezcla  ronda  el  60%  mientras  que  los  flujos  restantes 
alcanzan el 40%. Mediante el bypass de combustión, esta relación puede modificarse 
dentro de los límites de regulación especificados por el fabricante. 
  La  regulación  del  bypass  de  combustión  afecta  a  las  propiedades  de  la 
premezcla  (p.ej.  ratio  combustible/aire)  y  la  temperatura  de  la  llama,  pero  las 
condiciones de entrada a la turbina son independientes del reparto de caudales ya que 
se ha considerado que no afecta a  la pérdida de carga en  la cámara o el rendimiento 
de  la combustión  (esto último  refleja muy bien  la  realidad, dado que  la cantidad de 





observando  que  diferentes  fabricantes  diseñan  dispositivos  con  propiedades  muy 
similares,  como  la  serie  de  turbinas  de  gas  9FA  de General  Electric  o  la M501F  de 
Mitsubishi.  Además, se consultaron los valores de diseño de los esquemas de plantas 
de ciclo combinado con un solo nivel de presión y de los equipos que lo componen en 
las  referencias  bibliográficas  [1],  [2]  y  [16].  El  valor  del  poder  calorífico  inferior  del 
combustible (gas natural, pero al ser el metano el componente mayoritario de este, se 











anota  en  la  tabla,  para  definir  el  comportamiento  a  carga  parcial  de  la  planta  se 























































  Los principales equipos del  ciclo de vapor  son:  la  caldera de  recuperación,  la 
turbina  de  vapor,  el  condensador  y  la  bomba.  La  caldera  de  recuperación  es  el 
dispositivo  donde  se  transfiere  el  calor  residual  del  ciclo  de  gas  al  de  vapor;  en  la 
turbina  de  vapor  se  produce  la  expansión  del  vapor  obtenido  en  la  caldera  de 
recuperación, produciendo energía eléctrica; el condensador se emplea para generar 
agua  líquida de modo que  la bomba pueda elevar  su presión  con un bajo  consumo 
energético.  
  Entre  los diversos modos de control existentes para  los ciclos de vapor  se ha 
usado  el  de  presión  deslizante,  basado  en  la  disminución  de  la  presión  del  ciclo  al 






























































































  A  continuación  se  resumen  las  principales  limitaciones  que  afectan  a  la 
operación  del  ciclo  de  turbina  de  gas.  Se  diferencian  dos  grupos:  el  primero  se 
presenta en la Tabla 2.3 y corresponde a variables físicas del proceso y el segundo se 
refiere a los límites en los actuadores que se muestran en la Tabla 2.4. 
  Las  restricciones  1  y  2  corresponden  a  las  temperaturas  límite  que  pueden 
soportar los materiales a la entrada y escape de la turbina de gas respectivamente, sin 
sufrir  una  rápida  degradación.  Las  restricciones  3  y  4  son  los  límites máximos  de 
emisiones  fijados por  la  legislación española  [15]. La  restricción 5 se  refiere a que  la 
relación  de  equivalencia  (Φ)  en  la  llama,  la  cual  relaciona  la  proporción 
combustible‐aire  que  interviene  en  la  combustión  del  punto  concreto  de  operación 
con  la proporción obtenida en  condiciones estequiométricas, debe  ser  superior  a  la 
mezcla más  pobre  que  puede  quemarse  (ΦLBO),  explicadas  ambas  (Φ  y  ΦLBO) más 
extensamente en el apartado 5.2. También habría que definir un  límite   respecto a  la 
amplitud que pueden alcanzar  los dinámicos; en este trabajo se estimará su valor sin 
fijar límites concretos para este parámetro. 
  En  cuanto  al  ciclo  de  vapor,  además  del  límite  de  650oC  en  el  escape  de  la 
turbina,  las  principales  restricciones  a  considerar  son  las  siguientes:  alimentar  la 
caldera de  recuperación con una cantidad mínima de energía para generar vapor de 
calidad  (lo  que  limita  el  grado  de  carga  mínimo  de  la  turbina  de  gas),  que  la 









  Respecto a  los  límites de  los actuadores (Tabla 2.4), el rango de  las posiciones 
de  cada  una  de  las  dos  válvulas  (KVA‐i)  abarca  desde  la  posición  totalmente  abierta 
























  La  estructura  general  del  modelo  (ver  Figura  3.1)  se  ha  definido  para 
determinar  las  variables  que  definen  el  comportamiento  de  la  planta  (CO,  NOx, 
dinámicos y las diferentes variables termodinámicas de la operación), en función de la 
potencia  del  ciclo  combinado  (Wcc)  demandada  por  la  red  y  de  las  condiciones 
ambiente.  Puesto  que  el  estudio  aborda  la  operación  fuera  del  punto  nominal,  el 
modelo  debe  describir  adecuadamente  el  efecto  de  los  elementos  de  regulación: 
posición de los controles (IGV, IBH, caudal del combustible y bypass de la combustión). 





  Este planteamiento  viene motivado por el desconocimiento de  los mapas de 
control de  la  turbina. Estos mapas definen  la posición de  los actuadores  con que  se 
alcanza un cierto grado de carga parcial, entre  las diferentes combinaciones posibles. 
En  general,  no  responden  a  leyes  simples  de  comportamiento  ni  son  de  dominio 
público.  Sin embargo,  tal  y  como  se  refiere en  [18], pueden obtenerse mediante  la 
resolución  de modelos  físicos  de  comportamiento,  en  base  a  una  lógica  de  control 
sencilla que se apoya en los límites de operación de la planta.     
  Respecto  al  software,  el modelo  de  la  planta  ha  sido  desarrollado mediante 
‘Matlab’,  aprovechando  diferentes  funciones  propias  de  su  toolbox  y  creando  otras 
nuevas.  Se ha utilizado como ayuda complementaria el software ‘Cantera’, que puede 











algebraicas, a partir de  la aplicación de  los conceptos  ‘físico‐teóricos’ que definen el 







gas, en primer  lugar, determina  las  condiciones de  contorno  (o  constantes) para  los 
otros dos subsistemas. En la Figura 3.2 se presenta un esquema gráfico del modelado 




  En este esquema  se observa que  la potencia generada por  la planta de  ciclo 
combinado (Wcc) aparece tanto en las entradas como en las salidas. Esto se debe a que 
en primer lugar se ha de resolver el subsistema 1 suponiendo como entrada una cierta 















de  operación  y  se  almacena  en matrices  cuyos  ejes  se  refieren  a  las  entradas  del 

















  El  principal  objetivo  al  implementar  la  lógica  de  control  es  establecer  el 
comportamiento que tiene que seguir  la turbina de gas (determinado por  la posición 





   Los  límites  de  operación  que  afectan  a  la  lógica  de  control  son  los 
correspondientes  al  IGV  y  las  temperaturas de entrada  y  salida de  la  turbina  (Tg14 y 
Tg15). Alcanzar estos valores límite, conforme se desciende carga, es lo que va a definir 
las  diferentes  estrategias  o  ‘zonas  de  control’  de  la  turbina  de  gas.  Esta  lógica  de 












un esquema general, pero hay que  tener presente que  tanto  los  rangos de potencia 
que abarca cada ‘zona de control’, como los valores de las variables representadas se 












deterioro  acelerado  de  los materiales.  Debido  a  este  hecho,  la  potencia 
máxima  en  condiciones  de  operación  continua  (carga  base)  es  la 
correspondiente  al  punto  P2,  calculada  a  una  TIT  del  95%  del  valor  de 
diseño.  En esta zona el ‘grado de libertad’ impuesto por el control es el IGV 
que mantiene su valor en su límite superior (IGV=90o).   
 Zona 2  (TIT constante): se sitúa entre  los puntos P2 y P3. En este caso, el 
‘grado de libertad’ es la TIT, que se mantiene en su valor máximo operativo 
(95%  del  valor  de  diseño)  para maximizar  la  eficiencia.  La  reducción  de 
carga se consigue por reducción del caudal de aire al cerrarse el IGV. Como 











el  ‘grado  de  libertad’  es  EGT,  que  se  mantiene  constante  en  su  valor 
máximo admisible. Para reducir carga se disminuye  la TIT al mismo tiempo 
que se cierra el IGV, con el objetivo de mantener la TIT en el valor máximo 
posible.  Esta  zona  permite  reducir  la  carga  hasta  que  el  IGV  alcanza  su 
punto mínimo de apertura (P4). 




control en  cada  zona. Respecto al  IBH, va a mantenerse  cerrado en  todo momento, 
debido a que recircular aire a  la admisión del compresor reduce  la eficiencia del ciclo 
de  gas  y  además  no  se  consideran  posibles  condensaciones  en  la  admisión  del 
































primer  lugar  se  resuelve  el  sistema  para  el  punto  de  diseño  (P1  a  15oC,  zona  1). 
Partiendo  de  esta  solución,  se  calcula  otro  punto  cuya  potencia  de  ciclo  de  gas  es 
levemente inferior a la anterior pero suficientemente cercana (entre 1 y 5 MW, según 
la  zona,  debido  a  que  cada  una  se  divide  en  un  número  concreto  de  puntos,  ver 
apartado 4.2),  con el  fin de que  la  solución del punto  anterior pueda  ser un  vector 
inicial aceptable para el nuevo punto. Este paso se repite sucesivamente, hasta que se 
alcanza la zona 2. Al cambiar de zona, se modifica el sistema de ecuaciones, ya que el 
‘grado  de  libertad’  es  diferente  en  cada  una  de  ellas.  Este  procedimiento  se  repite 
sucesivamente a lo largo de las cuatro zonas de control. 
  La  secuencia  anterior  se  resuelve  para  diferentes  valores  de  temperatura 
ambiente  (cada 2,5oC dentro del  rango 0oC‐40oC). El punto de partida P1 al variar  la 




realiza  por  presión  deslizante,  es  decir,  el  caudal  de  vapor  vivo  generado  (en  las 
condiciones de   presión  y  temperatura a  la  salida de  la  caldera de  recuperación)  se 
corresponde con aquel que puede circular por la turbina en ausencia de regulación en 
la  admisión.  Para  su  resolución,  se  parte  del  rango  de  condiciones  de  caudal  y 
temperatura en el escape de  la turbina de gas  (mg15 y Tg15) obtenidos como solución 
del  subsistema  1.  Se  ha  empleado  de  nuevo  la  función  ‘lsqnonlin’  de Matlab  y una 
estrategia similar al ciclo de gas, realizando un mallado de 10 kg/s y 2,5oC y obteniendo 
soluciones  en  estos  puntos  discretos  empleando  como  solución  inicial  un  punto 
conocido del entorno cercano para asegurar la convergencia. 
  Aunque no existen grados de libertad, se ha seguido el planteamiento referido 





  El  subsistema  3  realmente  no  constituye  un  sistema  de  ecuaciones  sino  que 
está compuesto por una serie de ecuaciones que se pueden resolver secuencialmente. 










  Existe un  ‘grado de  libertad’ que  corresponde  a  la posición de  la  válvula del 
bypass de  la combustión  (KVA‐2) y que puede ser ajustada por el usuario de  la planta 
para  modificar  la  relación  aire‐combustible  local  en  la  llama.  Es  muy  importante 
recordar que la posición de esta válvula únicamente afecta a las variables internas de 
la  cámara  de  combustión  sin  afectar,  por  ejemplo  a  variables  globales  como  la 




distintos  escenarios  de  funcionamiento  que  son  útiles  para  comprender  el 
funcionamiento  de  las  plantas  de  ciclo  combinado  a  carga  parcial  o  para  evaluar 
distintas estrategias de optimización del proceso. En particular, en este trabajo se han 
llevado a cabo los siguientes análisis: 
 Estudios  de  la  termodinámica  de  la  planta  a  carga  parcial,  a  partir  de  la 
resolución de los subsistemas 1 y 2.  Este aspecto se analiza en el capítulo 4. 
 Análisis del comportamiento de la combustión, a partir de los resultados del 










  En  este  capítulo  se  presenta  un  resumen  de  los  principales  resultados 
obtenidos  con  el  software  desarrollado,  que  caracterizan  el  comportamiento 










  En  la Figura 4.1 se muestran  las curvas de control de  la turbina de gas a carga 















valor  del  100%,  es  el  punto  de  diseño  y  los  valores  absolutos  de  cada  una  de  las 
variables son los indicados  en el capítulo 2.  
  Las  curvas  representadas  se  han  construido  a  partir  de  los  resultados  del 
modelo  para  un  total  de  100  puntos  de  operación,  distribuidos  según  la  ‘zona  de 
control’ (zona 1: 10 puntos; zona 2: 30 puntos; zona 3: 50 puntos; zona 4: 10 puntos)  a 
intervalos de entre 1 y 5 MW. Destaca  la alta  linealidad de  los  intervalos  (dentro de 
cada zona de control) en los mapas de control. 
  En  la  Figura  4.2  se muestran  los esquemas de  control para una  temperatura 
ambiente  fría  (0oC) y cálida  (40oC)  respecto al caso de  referencia. Se observa que  la 
temperatura ambiente afecta fundamentalmente a la potencia máxima que el ciclo de 





  También se observa cómo  los  rangos de potencia en que se aplica una cierta 


















grado  de  apertura  del  IGV  (líneas  azules)  y  los  diferentes  puntos  de  operación  del 
compresor  (línea roja) al disminuir  la carga a una temperatura ambiente de 15oC. Se 
han representado con círculos negros los puntos que marcan los cambios de las zonas 
de  control,  pudiéndose  observar  que  cuando  el  IGV  es  constante  en  un  rango  de 


















  En  la Figura 4.5 se muestran  las principales variables termodinámicas del ciclo 
de  vapor.  En  el  eje  de  abscisas  se  representa  el  porcentaje  de  carga  del  ciclo 
combinado respecto al punto de diseño. El eje vertical derecho (en rojo) representa la 
ratio de potencias entre el ciclo de vapor y el ciclo de gas  (Wcv/Wcg) y  la presión del 









el  ciclo de gas y el  tercio  restante en el ciclo de vapor. Este  reparto  coincide con el 
diseño  típico de un  ciclo  combinado  [1]. Conforme  se disminuye  la  carga, esta  ratio 
aumenta  mientras  se  opera  en  las  zonas  de  control  2  y  3  (TIT  y  EGT  constantes 
respectivamente) hasta situarse en el 60%.  
  El  control de  la  turbina de  vapor  se  realiza mediante presión deslizante  y  se 
observa que para bajar carga, la bomba disminuye la presión del vapor vivo de forma 









muy  similares    a  la  temperatura  de  escape  de  la  turbina  de  gas  (Tg15),  aunque  no 
idénticas. También destaca que ambas se mueven en un rango relativamente estrecho 
(unos 70oC sobre valores de 500‐600oC). Este resultado puede ser útil para determinar 







ݎ݁݊݀௖௚ ൌ ௖ܹ௚݉௚ଵଵ ∙ ܲܥܫ    [4.1]
ݎ݁݊݀௖௩ ൌ ௖ܹ௩݉௚ଵହ ∙ ൫݄௚ଵହ െ ݄௚ଵ൯ 
    [4.2]





la  turbina o, de manera más pronunciada, por  la  reducción del  grado de expansión 
cuando se cierra el IGV y disminuye la presión de descarga del compresor (lo que limita 
el  aprovechamiento  energético).  El  rendimiento  del  ciclo  de  vapor  presenta  una 
tendencia similar a la temperatura de escape de la turbina (véase la evolución de Tg15 
en  la Figura 4.5). Globalmente, el  rendimiento del ciclo combinado sigue  las mismas 




































compresor  disminuye,  ya  que  desciende  la  densidad  del  aire  y  por  tanto  de  la 
capacidad  de  ingestión  del  compresor.  Al  disminuir  el  grado  de  expansión  en  la 
turbina,  se  produce  un  aumento  de  Tg15,  lo  que  produce  un  descenso  en  el 
rendimiento del ciclo de gas, al disminuir  la energía aprovechada. Sin embargo, este 
aumento de  Tg15  hace que mejore el  rendimiento del  ciclo de  vapor.  La mejora del 





potencia.  La  variación  de  potencia  del  ciclo  de  vapor  al  disminuir  la  temperatura 
ambiente  es más  suave  debido  a  que,  conforme  aumenta  el  caudal  de  gases  (y  la 
presión de descarga del compresor, fijada  la temperatura de entrada a  la turbina),  la 
temperatura de escape Tg15 se mueve en dirección contraria. Esto tiende a mantener 











  El  objetivo  de  este  capítulo  es  presentar  el  submodelo  de  emisiones  y 


















  Cuanto menor  es  Φ, más  pobre  es  la mezcla,  debido  a  que  contiene menor 
proporción combustible‐aire. 
  La    franja amarilla de esta  figura  representa el  rango de  trabajo  típico de  los 
combustores DLN en el modo de premezcla pobre (premix). Se sitúa para valores de Φ 
en  torno  a  0,5  y  varía  en  un  intervalo  estrecho  para  no  superar  los  límites  de 
emisiones,  dinámicos  y  estabilidad  de  llama.  Es  una  representación  válida  si  las 
condiciones  de  entrada  al  combustor  (presión,  temperatura...)  se  mantienen 

















leyes  fundamentales  de  la  ingeniería.  Se  han  consultado  diferentes  fuentes, 




  Para  el  CO  se  parte  de  la  correlación  desarrollada  por  Rizk  y  Mogia  [22], 
adaptada de manera similar que en  [23]: el  tiempo de residencia del combustible se 
supone constante y la expresión se modula por una constante característica del diseño 
del combustor  (K), resultando  la expresión  [5.2]. Tanto Pg6 como Pg14 se expresan en 
kPa y Tg13 en Kelvin. 
CORizk ቀgCO kgfuelൗ ;	ppmv	al	15%	O2ቁ ൌ ܭ
0,18∙109 ∙ ݁൬7800 ೒்భయൗ ൰















    Emisión de NOx   
  Para el NOx se usa la correlación de Bakken and Skogly [22]. 









  Los dinámicos hacen  referencia a  la amplitud de  las  fluctuaciones de presión 
que  se  producen  en  la  cámara  de  combustión  siendo  utilizados  para  cuantificar  la 
magnitud de las inestabilidades producidas en torno a este dispositivo. Únicamente se 
modelan  los  dominantes  en  la  zona  próxima  a  la  mezcla  más  pobre  que  puede 
quemarse  (ΦLBO,  lean blowout  limit o  límite de pérdida de  llama por mezcla pobre), 
puesto que son  los que mayor  interés presentan a bajas cargas. Se corresponden con 
los dinámicos de baja frecuencia de la Figura 5.1. 
  Se  han  modelado  de  forma  simplificada,  según  una  expresión  de  tipo 
exponencial  dependiente  del margen  de  pérdida  de  llama  (Φ  ‐  ΦLBO).  Conforme  se 




݌ᇱሾ%ሿ ൌ 4 ∙ ݁ିଶଷ,଻ହ∙ሺΦ‐ΦLBOሻ3 ∙ 100; donde   ΔΦLBO=ΦLBO,o‐ΦLBO  [5.4]
  El límite de estabilidad en el punto de diseño, ΦLBO,o, se fija en un valor de 0,38 
que se sitúa en el rango característico de las cámaras de combustión DLN [25].  
  Para  la operación off‐design,  la curva de p’ se traslada horizontalmente con  la 





ΦLBO,oሺ ௚ܶଵଶ,௢, ௚ܲଵଶ,௢ሻ ൌ ቆ
௚ܲଵଶ,௢଴.ଶହ ∙ ௚ܶଵଶ,௢ ∙ ݁ ೒்భమ,೚ ଵହ଴⁄


















llama  viene  impuesta  por  el  control  de  potencia,  resultando  que  el  margen  de 
estabilidad se reduce progresivamente al disminuir la carga.  
  Un resultado  interesante es que el margen se mantiene constante en    la zona 
de control 2 (TIT constante), que es la zona preferente para la operación de la turbina 
de  gas.  Al  reducir  carga,  el  incremento  de  la  riqueza  de  la mezcla  para  alcanzar  la 





















se vuelve menos  reactivo al bajar carga  (menor presión y  temperatura de  llama),  se 
ralentiza su conversión a CO2 y se incrementa la emisión.  
  También  destaca  que  en  la  zona  de  control  4  (reducción  de  TIT  con  IGV 
cerrado), los gradientes de reducción del margen de pérdida de llama e incremento de 
la emisión de CO se disparan conforme se reduce  la potencia. Ello es debido a que  la 
potencia  se  regula  exclusivamente  por  control  de  la  temperatura  de  entrada  a  la 
turbina  y,  en  consecuencia,  por  reducción  de  la  temperatura  (o  relación  de 
equivalencia) en  la  llama.  Estas  variables  tienen un  alto  impacto en  las emisiones  y 
comportamiento de  la combustión. En  la práctica,  la combustión en premezcla pobre 
requiere cierta estacionalidad (sin grandes variaciones del estado, p.ej. de  la relación 
























ambas  temperaturas  ambiente.  La  comparación  del  comportamiento  a  diferente 
temperatura ambiente no es sencilla, principalmente debido a  la variación del  rango 
de potencia que abarca cada zona de control en función de las condiciones ambiente y 
la  complejidad  de  la  dependencia  de  las  variables  de  estado  con  la  emisión.  No 
obstante, puede decirse que a 0oC  la mayor emisión de NOx estaría dominada por el 





















tiempo  se  opera  con  Φ menores.  En  este  caso,  el margen  (Φ  ‐  ΦLBO)  se mantiene 







  La apertura de  la válvula VA‐2 únicamente afecta a  las variables  locales de  la 
cámara de  combustión.  Su principal objetivo  es permitir un  cierto  control  sobre  las 
emisiones y dinámicos generados en  la combustión. Este control se deriva del hecho 
de que cuanto mayor es el grado de apertura de  la válvula, menor es  la cantidad de 





































meta  la  emisión  de  diseño  (7  ppm)  y  cumpliendo  la  restricción  de  no  superar  la 
referencia de 25 ppm de NOx en ningún momento.  
  Mediante esta optimización de  la válvula se observa que en  la zona potencial 







  En  el  nuevo  rol  de  los  ciclos  combinados  como  centrales  de  respaldo  a  la 
generación  renovable,  presenta  gran  interés  caracterizar  la  mínima  potencia  que 




CO  definido,  así  como  cualquier  otra  restricción  operativa  adicional  (p.ej.  un  cierto 
margen de pérdida de llama o límites en los niveles de dinámicos de combustión).  
  En  la  Figura  5.10  se muestran  una  serie  de  curvas  que  permiten  definir  el 
mínimo técnico en función de la temperatura ambiente, para distintas restricciones de 
CO.  La  línea  roja  representa  la potencia de  cambio a  la  zona de  control 4, que   por 























de aire). Una posible  línea de acción para  reducir el mínimo  técnico empleada en  la 






que  se  recircula  a  través  del  IBH,  para  unas  condiciones  ambiente  ISO  (15oC).  Los 
niveles de emisiones y dinámicos correspondientes se refieren en la imagen derecha.  











  Respecto  a  la  combustión,  puede  comprobarse  como  la  evolución  de  las 
emisiones con la potencia conforme se abre el IBH se realiza de acuerdo a la pendiente 







  En cualquier caso, el estudio del comportamiento de  la planta en  función del 
control del IBH excede el alcance de este trabajo. Únicamente se presenta el ejemplo 













  La  regulación  tradicional del bypass de  la  combustión  (VA‐2) efectuada en  la 
industria se realiza en lazo abierto mediante la técnica gain scheduling, introducida en 
el contexto de los sistemas de control no lineales de aviación en los años 50. Consiste 





en  la  combustión,  suele  realizarse  una  actualización  del  ajuste  (p.ej.  trimestral). 
Además  de  por  causas  ambientales,  es  necesario  hacerlo  debido  al  desgaste  que 
sufren  los  equipos  y  las  derivas  de  comportamiento.  Igualmente,  pueden  existir 
cambios  en  los  límites  de  emisión  o  una  variación  del  objetivo  del  ajuste  (p.ej. 
minimizar NOx frente al ajuste actual que minimiza CO). 
  El  proceso  de  actualización  se  denomina  ‘tunning  de  combustión’  y  suele 
realizarse  de  forma  manual  e  iterativa:  se  varía  la  posición  de  la  válvula  y,  en 
comparación con la respuesta de los equipos de medida de emisiones y dinámicos, se 
ajusta  progresivamente  la  posición  del  control.  Este  proceso  se  repite  para  varios 
valores de TIT. 
  En  este  capítulo  se  plantea  y  resuelve  el  problema  de  optimización  de  la 
combustión  considerando  un  perfil  de  carga  complejo,  bajo  diferentes  condiciones 




  El  método  de  optimización  por  Algoritmos  Genéticos  (AG)  se  basa  en  la 
evolución  biológica  y  en  la  teoría  de  la  selección  natural  de  Darwin.  Este método 
consta de una serie de procedimientos que emulan a ciertos procesos de la evolución 
natural: reproducción, cruzamiento genético y mutación.  









entre  las  que  se  van  seleccionando  las mejores.  Se  pueden  distinguir  los  siguientes 
pasos: 
1) Se  establece  la  función  objetivo  (conocida  como  función  fitness)  que  se 
quiere optimizar. 
2) Se genera la población inicial (conjunto de posibles soluciones)  al azar. 
3) Selección  de  los  individuos  (soluciones)  que  van  a  ser  ‘padres’  de  la 
siguiente  generación  de  soluciones,  en  base  al  valor  que  toman  estas 
soluciones en la función objetivo. Se cruzan entre sí para generar los ‘hijos’. 
4) Mutación de alguno de  los  individuos (soluciones) de  la nueva generación, 
produciendo  cierto  grado  de  aleatoriedad  entre  los  individuos  de  la 
generación. 








un perfil de  carga horario, que  abarca un mes de duración. Este perfil  se define en 
términos  del  índice  de  carga  operativo,  que  asigna  un  valor  nulo  a  la  potencia  del 
mínimo técnico medioambiental y 100 a la máxima potencia que se puede generar. De 
esta forma, para un mismo índice de carga operativo, la potencia generada varía con la 
temperatura  ambiente.  El  perfil  seleccionado  se  representa  en  la  Figura  6.1.  Para 
definir el punto de operación de la planta según el clima, se emplean ficheros horarios 
de  temperatura  ambiente  del  software  ‘Meteonorm’  [28],  correspondientes  al 
aeropuerto de Zaragoza.  
  La correlación entre la válvula de control y la TIT se define de forma discreta: se 
divide  el  rango  de  TIT  (1175oC‐1350oC)  en  7  intervalos  regulares  y  se  asocia  una 
posición  para  cada  uno  de  estos  rangos.  Estas  7  posiciones  de  válvula  pueden 


























  A  nivel  instantáneo  deben  cumplirse  las  restricciones  impuestas  por  la 




ݕ௢௕௝௘௧௜௩௢ ൌ ܽ ∙ ݕ௖௢௦௧௘,ேை௫ ൅ ܾ ∙ ݕ௖௢௦௧௘,௣ᇲ ൅ ܿ ∙ ݕ௖௢௦௧௘,஼ை  [6.4]
  Donde a, b y c son  los pesos (o  importancia) que se asigna a cada variable. La 
función de coste   se emplea para normalizar el rango de cada variable respecto a su 












  Se  plantean  4  casos  de  estudio,  manteniendo  el  perfil  del  índice  de  carga 
operativo, resultantes de  la combinación de dos vectores de pesos para  la expresión 































que  toma  la  función  objetivo  para  cada  uno  de  los  casos.  Se  observa  cómo  al 
incrementar la importancia del NOx (casos 3 y 4) en los pesos de esta función objetivo, 




















Caso 1  16,77   19,1   11,62  12,87‐7,21 
Caso 2  15,77   20,17  12,29   14,24‐7,85 
Caso 3  18,76  18,35   16,41   62,29‐16,61 
Caso 4  16,78   19,76   14,98  70‐18,04 



























  En general,  fijados  los pesos de  la  función objetivo,  la evolución  temporal de 
emisiones y dinámicos es muy similar para los meses de Junio y Noviembre. Este hecho 




desviaciones  del  orden  de  2  ppm. Nótese  que  estos  resultados  se  obtienen  para  la 
posición óptima del bypass de combustión, que varía en función del caso (ver imagen 



















en  consecuencia,  los  perfiles  de  operación  se  solapan  para  un  mismo  perfil  de 
temperatura ambiente. A bajas  cargas,  las diferencias en el posicionamiento óptimo 
derivan  en  grandes  diferencias  en  el  perfil  de  emisión  de  CO  y  en  los  niveles  de 
dinámicos. 
   
Figura 6.8. Perfil de emisiones entre los días 9 y 11 del mes.              
Comparación de los casos 1 y 3. 









(asociados  a  bajas  cargas)  las  emisiones  divergen  pudiendo  alcanzar  desviaciones 








 Creación  de  un  modelo  termodinámico  a  carga  parcial  de  una  central 
térmica  de  ciclo  combinado,  a  partir  de  datos  generales  obtenidos  de  la 
bibliografía, mediante el software Matlab.  




caracterizado  la  emisión  de  CO  y NOx,  el margen  de  pérdida  de  llama  y 
niveles de dinámicos. 
 Realización  de  estudios  para  diferentes  grados  de  carga  y  temperatura 
ambiente.  
 Desarrollo de una metodología para la optimización de la combustión, y su 
aplicación  a  un  perfil  de  carga  bajo  climatologías  y  funciones  objetivo 
diferentes  (asignando  mayor  o  menor  importancia  a  emisiones  y 
dinámicos). 
  En definitiva, se consideran cumplidos  los objetivos  iniciales de este proyecto. 
El  valor  añadido  del  modelo  realizado  es  que  considera  la  interrelación  de  los 
conceptos asociados con la termodinámica, el control  y la combustión; disciplinas muy 
diferentes habitualmente  tratadas por  separado  lo que hace muy difícil disponer de 
una visión y estrategias globales de análisis. Además, el modelo tiene una estructura 
modular, basada en  la  relación de diversos  componentes definidos por  separado,  lo 
que  facilita  la  mejora  o  modificación  de  componentes  individuales  (p.ej.  el 
comportamiento de un equipo). 
   En  este  sentido,  como  posibles  trabajos  futuros  se  diferencia  entre mejoras 
estructurales del modelo  (nuevas capacidades de cálculo que suponen cambios en el 




 Modificación del esquema de  la planta, p.ej.  incorporación de extracciones 
del compresor y refrigeración de la turbina de gas. 















































1) Para  el  cálculo  de  las  propiedades  termodinámicas  se  emplea  la 
herramienta  ‘Cantera’,  que  dispone  de  librerías  con  las  propiedades  de 
diferentes sustancias suponiendo el modelo de gas ideal.  
2) No  se  considera  la  humedad  del  aire  ambiente.  Las  propiedades  de  los 
gases  de  combustión  se  calculan  en  base  a  las  propiedades  del  aire  a  la 
temperatura  y  presión  correspondiente  (en  lugar  de  en  base  a  su 









se  produce  la mezcla  o  división  de  corrientes  es  nula,  despreciando  las 
pérdidas de calor al entorno. 





por el  ciclo de  gas en unas  ciertas  condiciones  ambiente de presión  y  temperatura. 
Para  su  resolución  se  ha  empleado  la  función  implementada  en  Matlab  llamada 
‘lsqnonlin’. Adicionalmente a este sistema de ecuaciones, se definen otras ecuaciones 
que no necesitan  resolverse de manera conjunta al  sistema  (p.ej. para el cálculo del 
rendimiento del ciclo). 








  Las  ecuaciones  [A.1]  y  [A.2]  permiten  calcular  el  caudal  del  compresor  y  el 
número de revoluciones relativas a las que trabaja, ambas corregidas con la presión y 
la temperatura en la admisión (punto g2). Estas expresiones han sido obtenidas de [5]. 










݉௚ଶ,௖௢௥௥ ൌ ݉௚ଶ ∙













ඥܴ ∙ ௚ܶଶ ܴ௦௧ௗ ∙ ௚ܶଶ௦௧ௗ⁄൘
ቌ ௥ܰ௘௟ ඥܴ ∙ ௚ܶଶ ܴ௦௧ௗ ∙ ௚ܶଶ௦௧ௗ⁄൘ ቍ
௣௨௡௧௢ ௗ௜௦௘ñ௢
ൌ ඥ ௚ܶଶ,௣௨௡௧௢	ௗ௜௦௘ñ௢ඥ ௚ܶଶ   [A.2]
  Las  ecuaciones  [A.3]  y  [A.4]  hacen  referencia  a  funciones  desarrolladas  en 
‘Matlab’ para el cálculo del mapa de comportamiento del compresor (correspondiente 
a un IGV=90o) obtenido del software ‘GasTurb12’ (ver Figura A‐2). [A.3] se refiere a la 
obtención del  ratio de presiones  (eje Y de  la  figura) y  [A.4] se  refiere al  rendimiento 
politrópico del compresor (líneas discontinuas negras), en función del caudal corregido 
(eje X) y revoluciones relativas corregidas (líneas continuas negras).  
ܴܲ௖,ூீ௏ୀଽ଴೚ ൌ ݂ሺ݉௚ଶ,௖௢௥௥; ௖ܰ௢௥௥,௥௘௟ሻ  [A.3]







  Uno  de  los  factores  que  influyen  en  las  curvas  del  compresor  es  el  número 
relativo de vueltas corregido (ecuación [A.2]). Esta dependencia se puede observar en 
las  siguientes  figuras,  donde  se  ha  representado  el  caudal  corregido  en  el  eje  de 
abscisas (ecuación [A.1]) y el ratio de presiones en el eje de ordenadas. 
  En  la Figura A‐3  se  representan  las curvas del compresor a diferentes Ncorr,rel, 
que como se ha visto en la ecuación [A.2], únicamente dependen de la temperatura a 
la entrada del  compresor  (Tg2).   A menor  temperatura en  la entrada del  compresor, 






  Para  la creación de  las curvas a diferentes  IGV, a partir de  las de  IGV=90o, se 
hace uso de las siguientes expresiones.  
݉௚ଶ,௖௢௥௥ ൌ ݉௚ଶ,௖௢௥௥ூீ௏ୀଽ଴º ∙ ቀ1 െ ∆ܫܩܸ ൈ ܽ௩௚100ቁ ; ܽ௩௚ ൌ
∆݉ሾ%ሿ
∆ܫܩܸ ൌ 0,96  [A.5] 
ܴܲ
ܴܲ െ 1 ൌ
ܴܲ
ܴܲ െ 1ூீ௏ୀଽ଴º ∙ ቆ1 െ ∆ܫܩܸ ൈ
ܾ௩௚
100ቇ ; ܾ௩௚ ൌ




ηpoli,c ൌ ηpoli,cூீ௏ୀଽ଴º ∙ ቀ1 െ ∆ܫܩܸଶ ൈ
ܿ௩௚
100ቁ ; ܿ௩௚ ൌ
∆ηሾ%ሿ




  Donde  las expresiones que definen a  los diferentes  coeficientes  (avg, bvg,  cvg) 
han  sido  consultadas del método ASME  [5]  y  cuyo  valor  se ha obtenido  a partir de 
datos reales de una planta de ciclo combinado.    








  Definido  el  punto  de  operación  del  compresor,  las  siguientes  expresiones  se 
emplean para calcular  las propiedades a su salida y el consumo de energía mecánica 
en el eje del compresor. 

















݉௚଺ ൅݉௚ଵଵ ൌ ݉௚ଵସ 
 
[A.11]






  La ecuación  [A.14] relaciona el cociente entre  las temperaturas de admisión y 
escape en  la  turbina,  con  la  ratio de presiones  a partir del  rendimiento politrópico, 
donde Pg15  se  supone  igual  a  la presión  ambiente  (al no  considerar  las pérdidas  de 






γTGିଵγTG ∙஗౦౥ౢ౟,౐ృ   [A.14]
்ܹீ ൌ ݉௚ଵସ ∙ ሺ݄௚ଵସ െ ݄௚ଵହሻ 
    [A.15]
  La ecuación [A.16] es la correspondiente a la ecuación de bloqueo de la turbina 




ܭ௕௟௢௤௨௘௢,்ீ ൌ ݉௚ଵସ ∙ ඥ ௚ܶଵସ௚ܲଵସ   [A.16]












   En  una  situación  ideal  sin  caída  de  presión  en  la  cámara  de  combustión  el 
punto de  funcionamiento de  la  instalación va a estar determinado por el cruce de  la 




























௖ܹ௚ ൌ ்ܹீ െ ௖ܹ   [A.17]
  Por  último,  la  expresión  [A.18],  corresponde  al  rendimiento  del  ciclo  de  gas, 
expresado  como la potencia útil del ciclo respecto a la consumida. 
ݎ݁݊݀௖௚ ൌ ௖ܹ௚݉௚ଵଵ ∙ ܲܥܫ  [A.18]
A.2.6 Lógica de control 
  Según  se  ha  visto  en  el  capítulo  3,  definidas  las  ecuaciones  que modelan  el 





  Estos  grados  de  libertad  se  fijan  por  el  sistema  de  control  de  acuerdo  a  las 
siguientes expresiones: 
݉௚ଷ ൌ 0    [A.19] 
݂൫ܫܩܸ, ௚ܶଵସ, ௚ܶଵହ൯ ൌ 0    [A.20] 
  Donde mg3 es el  caudal que  circula por  la  línea del  IBH  y  la expresión  [A.20] 
hace referencia a una función a  intervalos   que representa la  lógica de control, según 
se define en el capítulo  3. 
A.3    Subsistema 2: Ciclo de vapor 
  Consiste en un sistema de 21 ecuaciones no  lineales, que al  igual que para el 
ciclo de gas, requiere el uso de un método iterativo para su resolución. Queda definido 
al establecer los parámetros de entrada, que son el caudal y la temperatura de escape 
en  la  turbina  de  gas: mg15  y  Tg15.  Adicionalmente  a  este  sistema  de  ecuaciones,  se 
definen otras ecuaciones que no necesitan resolverse de manera conjunta al sistema 
(p.ej. para el cálculo del rendimiento del ciclo). 






  De  la  expresión  [A.21]  hasta  la  [A.25]  tienen  como  objetivo  calcular  el 








െ ൫ݐ௢,௘௖௢തതതതതതത െ ݐ௘̅௖௢൯ ∙ 5 ∙ 10ିସ  [A.21]




∆ݐ௠,௘௖௢ ൌ ൫ ௚ܶଵ଼ െ ଵܶ൯ െ ൫ ௚ܶଵ଻ െ ଶܶ൯
ln	൬ ௚ܶଵ଼ െ ଵܶ௚ܶଵ଻ െ ଶܶ൰
 
[A.23]
ܳ௘௖௢ ൌ ܷܣ௘௖௢ ∙ ∆ݐ௠,௘௖௢  [A.24]
ܳ௘௖௢ ൌ ݉௚ଵହ ൉ ൫݄௚ଵ଻ െ ݄௚ଵ଼൯ 
[A.25]
݉௚ ൉ ൫݄௚ଵ଻ െ ݄௚ଵ଼൯ ൌ ݉ଶ ൉ ሺ݄ଶ െ ݄ଵሻ  [A.26]
Evaporador 







െ ൫ݐ௢,௘௩௔തതതതതതത െ ݐ௘̅௩௔൯ ∙ 5 ∙ 10ିସ    [A.27] 
ݐ௘௩௔തതതതത ൌ ௚ܶଵ଺ െ ௚ܶଵ଻2                  [A.28] 
∆ݐ௠,௘௩௔ ൌ ൫ ௚ܶଵ଻ െ ଷܶ൯ െ ൫ ௚ܶଵ଺ െ ହܶ൯




ܳ௘௩௔ ൌ ܷܣ௘௩௔ ∙ ∆ݐ௠,௘௩௔ 
    [A.30] 
ܳ௘௩௔ ൌ ݉௚ଵହ ൉ ൫݄௚ଵ଺ െ ݄௚ଵ଻൯ 
    [A.31] 
















െ ൫ݐ௢,௦௖തതതതത െ ݐ௦̅௖൯ ∙ 5 ∙ 10ିସ    [A.33] 
ݐ௦௖തതതത ൌ ௚ܶଵହ െ ௚ܶଵ଺2  
        [A.34]
∆ݐ௠,௦௖ ൌ ൫ ௚ܶଵ଺ െ ହܶ൯ െ ൫ ௚ܶଵହ െ ଺ܶ൯




ܳ௦௖ ൌ ܷܣ௦௖ ∙ ∆ݐ௠,௦௖ 
      [A.36] 
ܳ௦௖ ൌ ݉௚ଵହ ൉ ൫݄௚ଵହ െ ݄௚ଵ଺൯ 
      [A.37] 
݉௚ଵହ ൉ ൫݄௚ଵହ െ ݄௚ଵ଺൯ ൌ ݉଺ ൉ ሺ݄଺ െ ݄ହሻ    [A.38] 
A.3.2 Turbina de vapor 
  La siguiente expresión modela la capacidad de ingestión de la turbina de vapor 
y  es  una  expresión  de  la  ley  de  Conos  (ley  de  la  elipse),  simplificada  para  las 
condiciones particulares de muy baja presión de condensación y en suposición de gas 
ideal [1]. 















ηୡୟ୰୥ୟ ൌ 	ሺെ18.76	 ൅ 	58.63 ∙ ܶܨܴ െ 65.15 ∙ ܶܨܴ
ଶ ൅ 25.34 ∙ ܶܨܴଷሻ
100     [A.43]   
ηୟ୰ୡ୭ ൌ 	 ሺെ1.77	 ൅ 	3.475 ∙ ܶܨܴ െ 3.39 ∙ ܶܨܴ
ଶ ൅ 1.445 ∙ ܶܨܴଷሻ	
100  
  [A.44] 
  Las  variables  ηm,  ηcarga,  ηarco  corresponden  a  las  correcciones  que  se  deben 
efectuar según las condiciones iniciales, el caudal volumétrico, la carga y la corrección  





η୧ୱ୭,୘୚ ൌ ݄଺ െ ݄଻݄଺ି௛ళೞ
    [A.45] 
donde				 ݄଻௦ ൌ ݂ሺݏ଺, ଻ܲሻ         [A.46]
  La  potencia  de  la  turbina  de  vapor  se  calcula  a  partir  de  la  diferencia  de 
entalpías,  entre  la  entrada  y  la  salida  de  la  turbina,  y  el  caudal  de  vapor  que  la 
atraviesa. 
்ܹ௏ ൌ ݉଺ ൉ ሺ݄଺ െ ݄଻ሻ   [A.47]
A.3.3 Condensador y bomba 
  En el condensador se  introduce una mezcla  líquido y vapor proveniente de  la 
turbina de vapor, que ha expandido el vapor de agua hasta una presión de 0,042 bar.  
Una vez que  se ha producido el  intercambio de calor en el condensador,  se obtiene 
líquido saturado.   









  La  potencia  del  ciclo  de  vapor  viene  determinada  por  la  diferencia  entre  la 
generada por la turbina de vapor [A.47] y la consumida por la bomba [A.48]. 
௖ܹ௩ ൌ ்ܹ௏ െ ௕ܹ௢௠௕௔ 
   
[A.49]
  En  el  rendimiento  del  ciclo  de  vapor  [A.50],  se  cuantifica  también  el 
rendimiento de la caldera de recuperación. 










bypass de  la combustión cuando  la válvula VA‐2 está completamente abierta  sea un 
15%  del  caudal  del  aire  que  se  introduce  a  la  cámara  de  combustión.  KVA‐2  hace 
referencia al porcentaje de apertura de la válvula VA‐2. 
݉௚଼,௠௔௫ ൌ ݉௚଺ ∙ 0,15    [A.51] 
݉௚଼ ൌ ݉௚଼,௠௔௫ ∙ ܭ௏஺ିଶ100  
[A.52]









  Las  ecuaciones  desde  [A.54]  hasta  [A.59]  corresponden  a  los  diferentes 
balances de energía y masa de los nodos del interior de la cámara de combustión. 
Nodo C‐D 
݉௚଺ ൌ ݉௚଼ ൅ ݉௚଻ ൅ ݉௚ଵ଴  [A.54]
Nodo E (Premezcla) 
݉௚ଵଶ ൌ ݉௚ଵଵ ൅ ݉௚଻ 
   
  [A.55]
݉௚ଵଶ ∙ ݄௚ଵଶ ൌ ݉௚ଵଵ ∙ ݄௚ଵଵ ൅ ݉௚଻ ∙ ݄௚଻   [A.56]
Nodo F (Combustión)  
݉௚ଵଷ ∙ ݄௚ଵଷ ൌ ݉௚ଵଶ ∙ ݄௚ଵଶ ൅ ܲܥܫ ∙ ݉௚ଵଵ ∙ ηୡୟୡ୭  [A.57]
Nodo G 
݉௚ଵସ ൌ ݉௚ଽ ൅ ݉௚ଵ଴ ൅ ݉௚ଵଷ 
   
 [A.58]
݉௚ଵସ ∙ ݄௚ଵସ ൌ ݉௚ଽ ∙ ݄௚ଽ ൅ ݉௚ଵ଴ ∙ ݄௚ଵ଴ ൅ ݉௚ଵଷ ∙ ݄௚ଵଷ   [A.59]
  Una  vez  que  se  han  calculado  todas  las  propiedades  termodinámicas  de  la 
cámara  de  combustión  se  calculan  las  variables  necesarias  para  el  cálculo  de  las 
emisiones de NOx, CO y dinámicos.  Para ello hay que resolver la estequiometría de la 
reacción de combustión (como se dijo en capítulos anteriores,  la fórmula química del 
gas  natural  se  aproxima  a  la  del  metano,  por  ser  el  elemento  constituyente 
mayoritario). En  la expresión  [A.60]  se  introduce  la  fórmula para  calcular  la  relación 

















  La  ecuación    [A.61]  es  la  correspondiente  al  cálculo  de  la  relación  de 
equivalencia  (Φ) al que opera  la cámara de combustión. Cuanto menor es este valor 
más  pobre  es  la  mezcla.  Por  eso  la  combustión  explicada  en  el  capítulo  5  hace 














ܥܱோ௜௭௞ ቀgCO kgfuelൗ ;	ppmv	al	15%	O2ቁ ൌ K
0,18 ∙ 10ଽ ∙ ݁൬଻଼଴଴ ೒்భయൗ ൰
௚ܲ଺ଶ ∙ ൬ ௚ܲ଺ െ ௚ܲଵସ௚ܲ଺ ൰
଴,ହ   [A.62]
  La relación se ha ajustado para obtener una emisión de 7 ppmv al 15% de O2 en 
el  punto  de  diseño.  Nótese  que  la  emisión  original  por  unidad  de  gas  consumido, 
puede  expresarse  como  emisión  normalizada  (para  un  contenido  fijo  de  oxígeno) 
mediante  un  factor  de  cambio  de  unidades  constante  que  puede  englobarse  en  la 
constante K. 
  Para el NOx se usa la correlación de Bakken and Skogly [14]. 











  Por  último,  únicamente  se  modelan  los  dinámicos  dominantes  en  la  zona 
próxima a la mezcla más pobre que puede quemarse (ΦLBO, lean blowout limit), puesto 






  Los dinámicos hacen  referencia a  la amplitud de  las  fluctuaciones de presión 
que  se  producen  en  la  cámara  de  combustión  siendo  utilizados  para  cuantificar  la 
magnitud de las inestabilidades producidas en torno a este dispositivo. Únicamente se 
modelan  los  dominantes  en  la  zona  próxima  a  la  mezcla  más  pobre  que  puede 
quemarse  (ΦLBO,  lean blowout  limit o  límite de pérdida de  llama por mezcla pobre), 
puesto que son  los que mayor  interés presentan a bajas cargas. Se corresponden con 
los dinámicos de baja frecuencia de la Figura A‐8.  
  Se  han  modelado  de  forma  simplificada,  según  una  expresión  de  tipo 
exponencial  dependiente  del margen  de  pérdida  de  llama  (Φ  ‐  ΦLBO).  Conforme  se 




݌ᇱሾ%ሿ ൌ 4∙e‐23,75∙ሺΦ‐ΦLBOሻ3∙100; donde	 ΔΦ୐୆୓ ൌ Φ୐୆୓,୭ െ Φ୐୆୓   [A.64]
  Para  la operación off‐design,  la curva de p’ se traslada horizontalmente con  la 





LBO  con  la  presión  y  temperatura  se  calcula  de  acuerdo  a  Lefebre  et  al.  [26]  y  se 
presenta a continuación. 
ΦLBOሺ ௚ܶଵଶ, ௚ܲଵଶሻ
ΦLBO,oሺ ௚ܶଵଶ,௢, ௚ܲଵଶ,௢ሻ ൌ ൭
௚ܲଵଶ,௢
଴,ଶହ ∙ ௚ܶଵଶ,௢ ∙ ݁ ೒்భమ,೚ ଵହ଴⁄
௚ܲଵଶ













௖ܹ௖ ൌ ௖ܹ௚ ൅ ௖ܹ௩    [A.66]
  El rendimiento de la planta de ciclo combinado viene expresado por la siguiente 
ecuación [1]. 
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